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Расчет коэффициента перекрытия по формуле (6) показывает, что теоре-
тическое его значение (см. табл.) может быть достаточно большим (более 5). 
Однако обеспечить такое его значение практически невозможно, так как при 
изготовлении и монтаже, а также в процессе эксплуатации за счет погрешно-
стей и деформаций одновременного и равноценного контакта в нескольких 
парах зубьев добиться нельзя. Поэтому следует, что вполне реально при ко-
эффициенте перекрытия больше 2, добиваться постоянного контакта в зацеп-
лении двух пар зубьев. А это позволит снизить нагрузку на зуб в некоторые 
моменты зацепления примерно в два раза, что приведет к повышению долго-
вечности передачи в 6-8 раз. 
Выводы. В результате проведенных исследований установлено, что од-
ним из путей увеличения прочности зубчатой передачи является применение-
зацеплений с меньшими углами зацепления. 
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К ВОПРОСУ ОБЕСПЕЧЕНИЯ ПОСТОЯНСТВА СУММАРНОЙ 
ДЛИНЫ КОНТАКТНЫХ ЛИНИЙ ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ  
 
У роботі розглянуто питання про можливість вибору параметрів зубчастої передачі, які б забез-
печували сталість сумарної довжини контактних ліній зубчастої передачі, і, відповідно, змен-
шення внутрішніх динамічних зусиль, пов’язаних з процесом зачеплення зубців. 
 
The question of possibility of choice of parameters of gearing, providing constancy of total length of 
contact lines is considered in work, which internal dynamic efforts, related to the process of hooking of 
points, diminish at. 
 
Постановка проблемы. Уменьшение динамических явлений, возни-
кающих при работе зубчатой передачи, всегда представлялось актуальной 
проблемой. В работе рассматривается вопрос о возможности обеспечения по-
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стоянства суммарной длины контактных линий зубьев, при котором миними-
зируются внутренние динамические нагрузки в передаче, связанные с про-
цессом зацепления зубьев 
Анализ литературы. Как известно, в процессе пересопряжения зубьев 
изменяется жесткость зацепления, что, в значительной мере, определяет ди-
намические явления в зубчатых, особенно прямозубых, передачах [1]. В косо-
зубых передачах внутренние динамические нагрузки заметно снижаются, так 
как процесс пересопряжения зубьев происходит постепенно. 
Одним из методов решения задачи уменьшения динамических нагрузок 
в зубчатом зацеплении является выбор параметров зацепления, определяю-
щих постоянство суммарной длины контактных линий зубьев, находящихся в 
зацеплении. 
«Найвигіднішим для роботи зубчастої передачі є випадок l constΣ = » [2].  
Суммарную длину контактных линий характеризуют коэффициентами 
осевого αε  и торцевого βε  перекрытия. В [3] отмечено, что обычно в косозу-
бых передачах значение коэффициента βε >1 и значение коэффициента αε >1, 
хотя возможны передачи, у которых βε <1 при αε >1 или αε <1 при βε >1. 
В [4] отмечается, что желательно так добрать параметры зубчатой пары, 
чтобы выполнялось условие βε =1. Реализация методики выбора параметров 
цилиндрической зубчатой передачи, обеспечивающая получение осевого ко-
эффициента перекрытия зубьев βε =1, представлена в работах [5] и [6]. 
В [7], рассматривая рекомендации по выбору величин коэффициентов 
αε  и βε , установлены наилучшие условия для уменьшения внутренних ди-
намических усилий в зубчатых передачах, в частности 1βε = , однако реали-
зация этих рекомендаций не рассматривалась. 
Цель статьи – рассмотреть возможность параметрического синтеза зуб-
чатой передачи, обеспечивающего получение целого значения коэффициента 
осевого перекрытия зубьев βε . 
В косозубых передачах важную роль, особенно в динамике зацепления, 
имеет суммарная длина lΣ  линии контакта зубьев, которая во время работы 
передачи может изменяться, а может и не изменяться. В первом случае – при 
постоянстве суммарной длины контактных линий зубьев – имеют место ми-
нимальные внутренние динамические нагрузки в передаче. 
В [2] отмечено, что желательно так выбирать параметры зубчатой пары, 
чтобы выполнялось условие l constΣ = , однако методика реализации этого 
пожелания не представлена: «Цього можна досягнути відповідним вибором 
β  та ширини зубчастого вінця b так, щоб коефіцієнт осьового перекриття βε  
був цілим числом». Однако при этом одновременно автор рекомендует выби-
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рать 1,1βε ≥ , что следует делать путем выбора ширины b  при заданных мо-
дуле nm  и угле наклона зубьев β . Кстати, в примере проектирования цилин-
дрической передачи [2] получено значение коэффициента βε =2,184, однако 
путь достижения такого значения βε  не указан. 
Существующая практика рекомендаций по изменению b  для достиже-
ния требуемого βε  не всегда приводит к желаемым результатам. Например, в 
[8] после проектного и проверочного расчетов цилиндрической передачи ока-
залось, что коэффициент перекрытия βε =1,38. Снижение βε  до 1 за счет из-
менения b  не представляется возможным, так как при этом контактные на-
пряжения возрастают в 1,38 1,17= , что ведет к нарушению условия кон-
тактной прочности. 
В работе [8] для обеспечения условия  
 
Цβε = ,    (Ц – целое число)                                   (1) 
 
предлагается проводить коррекцию параметров передачи: 1) рассчитать сум-
марное число зубьев передачи ozΣ ; 2) выбрать четыре значения 
1,2 3,41, 2o oz z z zΣ Σ Σ Σ= ± = ± ; 3) для каждого значения kzΣ  определить угол 
arccos(0,5 / )k k n Wz m aβ Σ= ⋅ ⋅ ; 4) рассчитать величины sin /( )k W k nb mβε β π= ⋅ ⋅ ; 
5) принимая во внимание, что 8 22o oβ≤ ≤ , выбрать из ряда kβε  коэффициент 
βε ′ , наиболее близкий к целому числу Ц. Такой метод перебора не гарантиру-
ет выполнение условия (1), а поэтому, авторы рекомендуют для случая, «если 
выполненные действия не привели к желаемому результату, проводить изме-
нение nm , а потом изменение и ширины Wb ». 
В таблице представлены результаты реализации приведенной методики 
по коррекции параметров цилиндрической передачи. 
К ограничениям приведенной методики следует отнести неопределен-
ность в возможности подбора параметров зубчатой передачи, обеспечиваю-
щих выполнение условия (1), а также необоснованность метода перебора че-
тырех дополнительных вариантов суммарных чисел зубьев zΣ . 
Желательно при проектировании зубчатой передачи знать ответ о воз-
можности обеспечения выполнения условия (1) и уже на начальном этапе 
проектного расчета синтезировать необходимые параметры передачи, а не 






Результаты коррекции параметров цилиндрической передачи [8] 
 
Параметр, характеристика Значение 




Число зубьев zΣ  77 78 
Передаточное число u  3,53 3,59 
Рабочая ширина, мм Wb  64 58 
Угол наклона, град β  15,741 12,836 
Контактные напряжения – 
расчетные/допустимые, МПа Hσ / HPσ  459/473 488/473 
Коэффициент перекрытия βε  1,38 1,025 
 
Рассмотрим наиболее распространенный случай проектирования цилин-
дрических зубчатых передач, для которых основным критерием работоспо-
собности есть контактная выносливость активных поверхностей зубьев: 
H HPσ σ≤ . 
Проектную зависимость для рассматриваемого случая  
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10,5 ( 1) ( 1) /( )W d H H bd HPa K u T K u uβ ψ σ= + +                           (2) 
 
перепишем в виде  
3
1 /W W bda a ψ= ,                                                (3) 
 
где 1 ( )W W bda a ψ=  при 1bdψ = , т.е. 231 10,5 ( 1) ( 1) /( )W d H H HPa K u T K u uβ σ= + + . 
 
Из геометрии зубчатой передачи следует соотношение 
 
1 10,5 / cos 0,5 (1 ) / sinW n na z m z m u z tgβ β βΣ= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ + ⋅ .              (4) 
 
Учитывая, что 1 1/ /( )bd Wb d z tgβψ πε β= = , перепишем (3) в виде  
 
3
1 1 /( )W W z tga a ββ πε= .                                          (5) 
 
Очевидно, что система двух уравнений (4) и (5) позволяет определить 
при заданных параметрах , ,W na m u  необходимые значения параметров 1z  и 
β , которые обеспечивают желаемое, в частности, целое значение βε . 
Перепишем (5) в виде 1 1
3/ ) (( / cos ) sinW Wa zaβπε β β⋅= . 
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Из (4) определяем, что 1 / cos 2 / /(1 )W nz a m uβ = + , а, следовательно, 
 
3
1sin 0,5 ( (1 ) // ) WW nWa a m u aββ πε= + .                              (6) 
 
Задавая желаемые значения коэффициенту осевого перекрытия βε , по 
(6) определяем необходимое значение угла наклона зубьев β  проектируемой 
передачи и далее находим расчетное значение числа зубьев шестерни 
 
( )231 12 /(1 ) 1 0,5(1 ) ( / ) /p m W mz a u u a a aβπε= + − + ,                   (7) 
 
где /m W na a m= . 
Однако, принимая во внимание, что переменная 1z  является величиной 
целой, можно сделать вывод, что решение уравнения (7) возможно только в 
отдельных случаях. 
Использование зависимости (7) для зубчатой передачи из [2] позволяет 
определить значения 1pz =22,05 и 1pz =21,49 для обеспечения значений 
βε =1,0 и βε =2,0, соответственно. Становится ясно, почему в [2] (в проект-
ном расчете) автор принял «число зубців шестерні 1 21z = ». 
Выводы. Таким образом, в общем случае обеспечить выполнение усло-
вия (1) для цилиндрической передачи невозможно. 
В общем случае можно ставить только задачу о проектировании цилин-
дрической зубчатой передачи, для которой  
 
Цβε − ≤ Δ ,                                                   (8)  
где Δ  – малое число. 
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ЭКСТРЕМАЛЬНАЯ ТЕОРЕМА ОБ ОПРЕДЕЛЕНИИ ТОЧЕК 
КОНТАКТА В ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ПЕРЕДАЧАХ НОВИКОВА 
ДЛЗ С АРОЧНОЙ ФОРМОЙ ЗУБЬЕВ 
 
У статті на основі лінійних дериваційних формул Вейнгардена та класичної теорії зубчастих пе-
редач з зачепленням Новікова знайдено ГМТ точок контакту як функції радіус-векторів спряже-
них поверхонь. Для циліндричних арочних передач Новікова ДЛЗ цей результат дає можливість 
за рахунок варіації подовжньої кривої та параметрів вихідного контуру ріжучого інструменту ре-
гулювати осьове зміщення точок контакту, що належать одному зубу, тобто на стадії проекту-
вання регулювати коефіцієнт перекриття. 
 
Постановка проблемы в общем виде и связь ее с научным заданием. 
Конфигурация арочного зуба по высоте формируется исходным контуром ин-
струментальной рейки в обкаточном движении, а по длине – как кинематиче-
ской наладкой зуборезного станка, так и расположением резцов на резцовой 
головке. Форма зуба по длине изменяется и образует кривой зуб типа арки, 
что позволяет более эффективно использовать зацепление Новикова, особен-
но с двумя линиями зацепления (ДЛЗ). Нарезание зубьев арочной формы 
производится [1, 2] с помощью резцовых головок, и поэтому шаг зацепления 
в осевом направлении носит переменный характер. Появляется возможность 
за счет вариации продольной кривой зуба улучшать работоспособность и 
долговечность передачи. 
Анализ последних достижений и публикаций, в которых намечены 
пути решения поставленной проблемы. В [3] показано, что если продоль-
ная кривая –круг, то достигается простота изготовления. В [2] исследуется 
вопрос выбора кривой арки в виде эллипса, при этом индикатрисы Дюпена в 
номинальной точке контакта не пересекаются, практически всегда осущест-
вим контакт зубьев. Кроме этого, в [6] показано, что выбор продольной кри-
вой в виде спирали Архимеда дает возможность производить меньшую вели-
чину проточки в средней части шеврона, а если эта кривая – циклоида, то 
осуществима возможность общей линии в контакте, возникает квазилиней-
ный контакт сопряженных поверхностей с продольной приведенной кривиз-
ной равной нулю. В этом случае размеры мгновенных площадок контакта по 
длине являются максимально возможными, однако, как показано в [4], в по-
добных случаях зацепление имеет наибольшую чувствительность к погреш-
ностям относительного положения колес и требуется введение продольной 
модификации зубьев.  
